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Sommario 
Il presente studio ha riguardato l’analisi dell’applicazione di un electric turbo-compound (ETC) ad 
un motore ad accensione spontanea (motore Diesel), per il recupero dell’energia residua dai gas di 
scarico del motore. 
Il tirocinio, svolto presso il Dipartimento di Ingegneria dell’Energia, dei Sistemi, del Territorio e 
delle Costruzioni (DESTEC) dell’Università di Pisa, fa riferimento ad una attività di ricerca svolta 
in collaborazione con l’Università di Genova e che ha come obiettivo principale quello di verificare 
l’applicabilità di tecnologie ETC a motori a combustione interna, sia del tipo ad accensione 
comandata (motori a benzina) che del tipo ad accensione spontanea (motori Diesel). 
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1. INTRODUZIONE 
A causa del crescente interesse per i problemi ambientali, negli ultimi anni sono state introdotte 
norme più stringenti per emissioni e consumo di combustibile dei veicoli. Per questo motivo, i 
costruttori di veicoli hanno focalizzato la loro attenzione sullo sviluppo di motori più efficienti e 
puliti così come sullo sviluppo di veicoli ibridi che permettono il recupero e la gestione dell’energia 
cinetica del veicolo in frenata. 
Tra le varie tecnologie adottate per aumentare l’efficienza del motore, quella del downsizing è una 
delle più utilizzate. In conseguenza di ciò, per mantenere un adeguato livello di potenza nei motori 
di piccola dimensione, l’applicazione della turbo-sovralimentazione risulta obbligatoria non solo  
per i motori ad accensione spontanea, ma anche per quelli ad accensione comandata. In questo 
ambito, la possibilità di accoppiare un motore elettrico al gruppo turbo-compressore (Electric Turbo 
Compound, ETC) per massimizzare il recupero dell’energia residua dei gas di scarico, sta 
suscitando un’attenzione sempre crescente, come dimostrano diversi studi in tutto il mondo, oltre 
alla attuale applicazione nel campionato di Formula 1. La tecnologia ETC offre infatti il duplice 
vantaggio di massimizzare il recupero dell’energia dei gas di scarico e di estendere la regione di 
sovralimentazione del motore riducendo inoltre il turbo-lag. 
Senza entrare nei dettagli, ampiamente illustrati nella recente letteratura (vedi capitolo 2), è 
possibile affermare che ad oggi sono tre i principali sistemi studiati e/o adottati per il recupero 
dell’energia dei gas di scarico nel settore degli autoveicoli: 
- Sistemi ORC; 
- Generatori termodinamici; 
- Sistemi di tipo turbo-compound. 
 
Tali sistemi saranno descritti nelle loro caratteristiche principali nel prossimo capitolo. 
Il presente lavoro mostra i primi risultati numerici di un programma di ricerca, svolto in 
collaborazione tra l’Università di Pisa e l’Università di Genova. Lo studio è focalizzato sulla 
valutazione dei benefici risultanti dall’applicazione di un turbo-compound elettrico ad un motore 
Diesel  4 cilindri 1600 cc di cilindrata, ad iniezione diretta di combustibile. 
In particolare, utilizzando un programma di simulazione monodimensionale commerciale, 
implementato con le mappe sperimentali del gruppo turbo-compressore, viene fornita una stima 
della quantità di energia recuperata dai gas di scarico e vengono date indicazioni su come 
dimensionare la geometria della turbina per massimizzare il recupero dell’energia. A tal proposito, 
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molti autori hanno evidenziato l’importanza della scelta ottimale della turbina del turbo-
compressore, che non comporti un’eccessiva contropressione allo scarico, comunque da tali studi 
risulta che l'effetto sul consumo specifico di combustibile è modesto.  
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2. SISTEMI DI RECUPERO DELL’ ENERGIA DAI GAS DI SCARICO DEI 
MOTORI DIESEL 
Nei motori a combustione interna destinati ai veicoli la maggior parte dell'energia teoricamente 
ottenibile dalla combustione non genera lavoro, ma viene dissipata sotto forma di: 
- perdita termica attraverso le pareti del cilindro, dalle quali il calore viene ceduto sia al fluido di 
raffreddamento  che al lubrificante e viene anche dissipato per irraggiamento; 
- perdita per entalpia dei gas di scarico reale e virtuale, sotto forma di prodotti di combustione 
incompleta;  
- attriti meccanici. 
In Figura 2.1 è riportato uno schema rappresentativo dei flussi di energia medi che caratterizzano il 
comportamento di un motore a combustione interna, nel caso specifico un motore ad accensione 
comandata. 
 
 
Figura 2.1 - Flussi di energia medi di un motore a combustione interna  
 
 
La ricerca, negli ultimi anni, si è concentrata su due principali metodi, atti a migliorare l’efficienza 
termica (rendimento) del motore: uno di questi consiste nel migliorare l’efficienza del ciclo indicato 
del motore, ottimizzando principalmente il processo di combustione; l’altro invece, consiste nel 
recupero dell’energia ancora presente nei gas di scarico. Come si evince dalla figura precedente, 
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infatti, una buona parte dell’energia del combustibile si perde attraverso i gas di scarico motore. 
Tale energia può in parte essere recuperata ed utilizzata per aumentare il rendimento e la potenza 
del motore mediante l’applicazione di un turbocompressore. 
Secondo lo schema, riportato in Figura 2.2, si utilizza un compressore dinamico (A) trascinato da 
una turbina azionata dai gas di scarico (B); in genere si raffredda l’aria a valle del compressore 
mediante un intercooler (1). 
 
Figura 2.2 – Motore sovralimentato con turbo-compressore  
 
Ovviamente il rendimento del motore è superiore rispetto al caso della sovralimentazione 
meccanica, perché il compressore non è azionato a spese del lavoro del motore, ma dall’energia dei 
gas di scarico altrimenti inutilizzata. Per contro, questo tipo di sovralimentazione dà luogo a ritardo 
di risposta, non permette di aumentare la pressione media effettiva fino dalle basse velocità di 
rotazione, crea una contropressione allo scarico, fa si che, oltre un certo regime, la pressione di 
sovralimentazione sia eccessiva. 
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Per ovviare a tale eccesso di pressione, generalmente si impiega una valvola waste-gate, mostrata in 
Figura 2.2 sia nella versione separata dalla turbina ed ormai obsoleta (2), sia in quella integrata (3). 
Si tratta di una valvola che apre un condotto di by-pass della turbina e che viene azionata da un 
attuatore a membrana nel quale viene fatta pervenire la pressione di sovralimentazione. Quando la 
forza prodotta dalla pressione supera quella di una molla antagonista, opportunamente 
dimensionata, la valvola waste-gate si apre. Così, per riduzione concomitante di pressione e di 
portata, si riduce il lavoro prodotto dalla turbina e perciò dal compressore, quindi la pressione di 
sovralimentazione si abbassa e la waste-gate tende a richiudersi, dando luogo ad un meccanismo di 
regolazione ad inseguimento. Fra l’altro in questo modo si evita che le giranti raggiungano una 
velocità eccessiva, che provocherebbe rotture per effetto della forza centrifuga o dell'innesco di 
vibrazioni in risonanza. Nei sistemi attuali, nel collegamento pneumatico tra l’ambiente a valle 
dell’intercooler e l’attuatore a membrana si pone una strozzatura (4) ed a valle di essa uno sfiato 
regolato da un’elettrovalvola (5), pilotata dalla ECU (Engine Control Unit) (6). 
Si realizza così un dislivello variabile (al limite nullo) tra la pressione di sovralimentazione e quella 
che perviene all’attuatore a membrana, pertanto la pressione di sovralimentazione diviene 
modulabile da parte della ECU. 
L’inconveniente della waste-gate è una dissipazione energetica, legata al fatto che solo una parte dei 
gas scaricati dal motore aziona la turbina, mentre il resto viene laminato e sprecato. Volendo evitare 
tale dissipazione, occorre impiegare turbine a geometria variabile, che consentono di variare il 
lavoro prodotto variando soltanto il salto di pressione, utilizzando sempre la piena portata dei gas di 
scarico. In questo modo, il rendimento medio sull’intero campo di funzionamento del motore è assai 
superiore a quello di una turbina con geometria fissa, anche se il rendimento di picco è inferiore, e 
pertanto si riduce il salto di pressione, ovvero la contropressione allo scarico del motore, con 
vantaggio per il ciclo di pompaggio. Risulta inoltre possibile, grazie all’impiego di questa tipologia 
di turbine, effettuare l’estensione del campo di sovralimentazione del motore. 
Tuttavia il limite principale dell’impiego di turbine a geometria variabile è rappresentato da 
problemi di affidabilità, a causa dell’elevata temperatura raggiunta dai gas di scarico del motore, 
specialmente per quanto riguarda i motori ad accensione comandata. Risulta quindi necessario 
l’impiego di materiali speciali dal costo elevato e rimane un rendimenti inferiore a quello di picco  
delle turbine a geometria fissa.  
Sostituendo invece la valvola waste-gate con un moto-generatore elettrico, è possibile frenare 
elettricamente il gruppo turbo-compressore, recuperando in questo modo l’energia in eccesso dai 
gas di scarico, che andrebbe altrimenti persa attraverso la waste-gate.  
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I motori ad accensione spontanea (motori Diesel) hanno la maggiore efficienza termica ed il più 
ampio campo di applicazione, con potenze che vanno da pochi kW a diversi MW.  
La sovralimentazione, in generale, rappresenta il metodo più efficace per aumentare la potenza di 
un motore a combustione interna, in percentuali che vanno dal 60-70% fino al 100% rispetto allo 
stesso motore aspirato, potenza che può addirittura triplicare nei motori da competizione ed in quelli 
ad accensione spontanea. Grazie  all’aumento di potenza specifica, si ha quindi la possibilità di 
effettuare il downsizing del motore, con riduzione dell’ingombro, della massa, del costo e del 
consumo del motore. Con la turbo-sovralimentazione poi, il rendimento del motore risulta superiore 
rispetto al caso della sovralimentazione meccanica, dato che il compressore non è azionato a spese 
del lavoro del motore, ma dall’energia dei gas di scarico altrimenti inutilizzata. 
Come accennato nel capitolo precedente, la possibilità di accoppiare un motore elettrico al gruppo 
turbo-compressore (Electric Turbo Compound, ETC) per massimizzare il recupero dell’energia 
residua dei gas di scarico sta suscitando un’attenzione sempre crescente. 
Ad oggi sono tre i principali sistemi studiati e/o adottati per il recupero dell’energia dei gas di 
scarico nel settore degli autoveicoli in aggiunta al gruppo turbocompressore: 
- Sistemi ORC; 
- Generatori termodinamici; 
- Sistemi di tipo turbo-compound. 
Di seguito vengono descritte le caratteristiche principali di tali sistemi. 
 
2.1 ORC 
Una tecnica di recupero dell’energia residua dei gas di scarico dei motori a combustione interna è 
rappresentata dall’utilizzo di cicli Rankine. I gas di scarico di un motore ad accensione spontanea si 
trovano ad una temperatura superiore ai 500°C ed il loro calore, attraverso l’utilizzo di un ciclo 
Rankine, può essere convertito in energia elettrica con una turbina collegata ad un generatore 
elettrico. Questa tecnica è adottata nei grossi impianti di generazione elettrica combinati. Il ciclo 
Rankine, riportato in un diagramma T-S in Figura 2.4, viene realizzato tramite il circuito mostrato 
in Figura 2.3. 
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Figura 2.3 - Schema realizzativo di un impianto a ciclo Rankine 
 
Esso è costituito essenzialmente da: una pompa per la ricircolazione del fluido di lavoro e 
l’aumento della pressione, un evaporatore che assorbe energia dal calore  proveniente dai gas di 
scarico del motore, un espansore (Turbina a vapore) che recupera la potenza dal ciclo (facendo 
espandere il fluido e riportandolo al livello di pressione inferiore) e da un condensatore, che rilascia 
il calore proveniente dal fluido e riporta quest'ultimo in forma liquida, per essere pronto 
nuovamente a ripercorrere il ciclo. 
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Figura 2.4 - Diagramma T-S di un ciclo Rankine a vapore surriscaldato (ciclo Hirn)  
 
L’evaporatore di un ciclo Rankine è solitamente uno scambiatore di calore, che assorbe calore dai 
gas di scarico senza creare contropressione addizionale allo scarico del  motore e che opera ad un 
livello costante di pressione di vaporizzazione.  
Se al posto dell’acqua si utilizza un fluido organico, il sistema prende il nome di ORC (Organic 
Rankine Cycle). Questa tecnologia risulta vantaggiosa, specie nel caso di recupero del calore 
proveniente dai gas di scarico del motore degli autoveicoli, consentendo un migliore rendimento e 
permettendo l’adozione di scambiatori di più piccole dimensioni. L’efficienza del ciclo Rankine 
utilizzante fluidi di lavoro organici, oltre che dalle condizioni di impiego, dipende fortemente anche 
dalla tipologia di fluido selezionato. 
Nel diagramma T-S riportato in Figura 2.4, la pendenza della curva di saturazione del fluido di 
lavoro può essere positiva, negativa o nulla (e quindi sostanzialmente verticale). In conseguenza di 
ciò, quindi, si distinguono tre tipologie di fluido differenti dette rispettivamente “wet”, “dry” o 
“isoentropico”. La Figura 2.5 mostra un esempio  di diagramma T-S per ciascuna delle tre tipologie, 
ovvero le curve di saturazione dell’acqua ( Wet Fluid ), del pentano ( Dry Fluid ) e dell’R11 ( 
Isoentropic Fluid ).  
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Figura 2.5 - Fluidi di tipo dry, wet e isoentropici 
 
Come fluido di lavoro in un circuito realizzante un ORC si utilizzano sia fluidi di tipo isoentropico, 
ovvero con pendenza nulla della curva di saturazione, sia soprattutto di tipo Dry, con pendenza 
negativa della curva di saturazione. In questo modo non occorre estendere il ciclo nel campo dei 
vapori surriscaldati al fine di evitare presenza di condensato in turbina.  
Nel 1997 Hung [12] confrontò le prestazioni di 6 differenti fluidi di lavoro organici rispetto a quelle 
dell’acqua, in un ciclo Rankine per il recupero dell’energia dei gas di scarico di un motore. I fluidi 
investigati furono benzene, ammoniaca, R-11, R-12, R-134a e R-113.  
In Figura 2.6 è riportata l’efficienza del sistema investigato da Hung in funzione della temperatura 
di ingresso in turbina, per tutte le tipologie di fluido considerate. 
 
18 
 
 
 
Figura 2.6 – Efficienza del sistema per le varie tipologie di fluido organico considerate 
 
Dalle ricerche effettuate, appare evidente che la scelta del fluido di lavoro più adatto 
all’applicazione è la regola principale per la determinazione di una maggiore efficienza del ciclo. Il 
fluido infatti influenza vari aspetti dell’intero sistema, tra cui l’efficienza globale, le condizioni 
operative, la fattibilità economica e, non da ultimo, anche l’impatto ambientale, dipendente dalla 
natura chimica del fluido di lavoro. I criteri di selezione, in funzione delle proprietà del fluido, 
risultano quindi un aspetto cruciale della realizzazione di questo tipo di tecnologia. 
L’applicazione di cicli Rankine per il recupero dell’energia dai gas di scarico sui veicoli stradali, fu 
per la prima volta investigata durante la crisi energetica del 1970, principalmente per applicazioni 
su autocarri e mezzi pesanti.  
In Figura 2.7 è mostrato ad esempio il layout dell’arrangiamento di un sistema ORC, applicato da 
Hountalas [8] ad un motore Diesel per la propulsione di un veicolo pesante. 
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Figura 2.7 – Sistema ORC applicato al motore Diesel di un veicolo pesante 
 
Patel e Doyle [19] della “Mack Trucks” nel 1976 progettarono e realizzarono un prototipo di un 
sistema applicato al motore diesel di un autocarro; un test effettuato su 450 km di strada, dimostrò 
la fattibilità del sistema e la sua convenienza economica, con una diminuzione del consumo di 
combustibile  del 12,5%. 
Successivamente nel 1981, grazie ai risultati di un lavoro svolto per la “Thermo Elecrtronic 
Corporation”, Heywood [21] dichiarò che era possibile ottenere una riduzione di consumo di 
combustibile compresa tra il 10 e il 15%, attraverso un sistema EHR ( Exchaust Heat Recovery) 
basato su un RC ( ciclo Rankine). 
Recenti esempi utilizzanti il ciclo Rankine per il recupero dell’energia dai gas di scarico sono 
costituiti dagli studi condotti nel 2008 da Srinivasan [20], che accoppiò un semplice RC su un 
motore di tipo “ALPING” ( Advanced Injection Low Pilot Ignition Natural Gas). L’energia 
recuperata veniva inviata all’albero-motore, per aumentare la potenza complessiva del motore e 
diminuire quindi il consumo specifico di combustibile, riducendo inoltre le emissioni nocive. Egli 
dimostrò che il sistema RC contribuiva ad un miglioramento dell’efficienza di conversione del 
combustibile nell’ordine del 10%. 
Rispetto ad un potenziale miglioramento del consumo specifico di combustibile del motore BSFC 
(brake specific fuel consumption), che può arrivare fino al 15%, l’implementazione di sistemi ORC 
richiede però un’architettura ingegneristica complessa, che li rende quindi poco adatti per 
applicazioni di piccola scala, come ad esempio quelle dei veicoli adibiti al trasporto di passeggeri. 
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2.2 TERMOELETTRICO 
Tra le varie forme di recupero dell’energia dai gas di scarico è presente la Generazione 
Termoelettrica (TEG) per effetto Seebeck: “Quando una differenza di temperatura viene applicata 
tra due diversi materiali semiconduttori, si produce una certa differenza di potenziale ai due capi”.  
Con questa tecnologia si può convertire direttamente parte del calore dei gas di scarico in potenza 
elettrica, senza l’utilizzo di parti meccaniche in rotazione, con conseguenti vantaggi di elevata 
affidabilità ed assenza di rumore, vibrazioni e perdite per attrito. Inoltre, i generatori termoelettrici, 
non aumentano la contropressione allo scarico del motore. Tuttavia l’efficienza di conversione 
elettrica è bassa e richiede ampie superfici, che non sono sempre disponibili nelle applicazioni sugli 
autoveicoli. Inoltre il costo del materiale utilizzato per i generatori termoelettrici è molto elevato e 
perciò questa tecnologia non appare commercializzabile. 
La conversione diretta dal calore all’elettricità fu studiata per la prima volta da Thomas Johann 
Seebeck nel 1821, anche se non fu perfettamente compresa. Infatti Seebeck interpretò il fenomeno 
che oggi porta il suo nome come un effetto prevalentemente magnetico, piuttosto che elettrico. Egli 
esaminò più di 100 coppie di materiali, comprendenti metalli, ossidi, minerali e diversi altri 
materiali che oggi noi chiamiamo semi-conduttori. La generazione di energia elettrica a partire da 
una differenza di temperatura avviene perché, quando una differenza di temperatura è applicata ai 
capi di due elettrodi connessi elettricamente, vedi Figura 2.8, la carica negativa (e-) e quella positiva 
(h+) si muovono dalla fonte di calore al dissipatore di calore, trasferendo il calore al polo  
‘’freddo’’, ovvero che si trova ad una temperatura inferiore; questo flusso di elettroni crea una 
corrente “I” nella coppia, se connessa da un conduttore di tipo elettrico. 
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Figura 2.8 - Principio di funzionamento di un modulo termoelettrico 
 
 
L’efficienza di conversione del dispositivo termoelettrico però era molto bassa,  pari circa al 3%, 
ovvero molto inferiore rispetto ai rendimenti delle macchine a vapore presenti già a partire dai primi 
anni del ‘900. Per questo motivo, l’opportunità di sviluppo del termoelettrico venne sostanzialmente 
tralasciata fino alla prima metà del ventesimo secolo. Dai giorni di Seebeck fino a quel tempo, i 
dispositivi termoelettrici erano principalmente utilizzati come termocoppie per la misura delle 
temperature. A partire dalla seconda metà del ventesimo secolo invece, molte grandi compagnie 
negli Stati Uniti come “General Electric (GE)”, “Westinghouse”, “Texas Instrument”, “General 
Atomics” iniziarono progetti di sviluppo dei dispositivi termoelettrici. La tecnologia termoelettrica, 
rispetto alle altre tecnologie adottate per il recupero dell’energia dai gas di scarico, presenta 
notevoli vantaggi, che sono principalmente riconducibili ad un’elevata affidabilità, all’adattabilità a 
differenti tipologie di fonti di calore e all’assenza di parti in movimento. Per questo motivo, la 
comunità scientifica, ha riservato via via un sempre maggiore interesse riguardo a questa 
tecnologia, con studi volti al fine di migliorare l’efficienza di conversione energetica del generatore 
termoelettrico (TEG).  
La considerazione principale da fare, che risulta evidente dai risultati effettuati principalmente da 
Seebeck, è la forte dipendenza del fenomeno dalle proprietà termoelettriche dei diversi materiali 
impiegati, che ha dunque un effetto notevole sulla potenza, sull’efficienza e l’ottimizzazione del 
dispositivo TEG.  
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La differenza di potenziale ΔV risulta pari al prodotto tra il coeff. di Seebeck “α” e la differenza di 
temperatura ai due capi, che devono essere uniti ovviamente da un materiale conduttore elettrico. 
Un modulo termoelettrico dunque, consiste in una serie di coppie positiva-negativa, che sono 
connesse elettricamente in serie e termicamente in parallelo.  
L’efficienza termica η di un modulo termoelettrico è: 
ŋ =
𝛥𝑇
𝑇ℎ
 
√1 + 𝑍𝑇 − 1
√1 + 𝑍𝑇 +
𝑇𝑐
𝑇ℎ
  
dove Th e Tc sono le temperature delle estremità calde e fredde del modulo, T la loro differenza e 
ZT rappresenta la figura di merito (adimensionale) del materiale: 
 
𝑍𝑇 =
𝜎 ∙ 𝑆2 ∙ 𝑇
𝑘
 
 
ove: σ conduttività elettrica, S coefficiente di Seebeck, T temperatura, k conduttività termica.  
 
 
Figura 2.9 - Fattore di merito ZT per le varie tipologie di materiali 
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Per anni, la figura di merito ZT, ovvero la misura della performance di un materiale per  
applicazioni termoelettriche, è rimasta al di sotto dell’unità e l’impossibilità di rendere 
economicamente vantaggiosi e quindi commercializzabili materiali con ZT maggiore dell’unità, 
causò un sempre maggiore disinteresse dei centri di Ricerca e Sviluppo verso i dispositivi 
Termoelettrici. Ciò nonostante, diverse ditte colsero l’opportunità di commercializzare il 
termoelettrico, a partire da piccole spin-off fino a grandi gruppi come “Marlow Industrie”, “Texas 
Instruments” e “Hi-Z Technologies”. Queste ditte commercializzavano navicelle spaziali, 
sottomarini, distributori di acqua fredda, sistemi di riscaldamento e di conversione del calore in 
elettricità per edifici, dispositivi di raffreddamento per computer etc. Verso la fine del secolo il 
migliore ZT ottenuto era circa unitario, per il materiale Bi2Te3 (tellururo di bismuto), che aveva 
un’efficienza variabile tra il 5 e il 7 % in molte applicazioni. Un elevato fattore di merito ZT della 
coppia è importante specie in applicazioni operanti in range di temperatura modesti. Con l’effetto 
Seebeck si ottengono mediamente, in funzione del materiale, circa 10μV/°C di temperatura; il 
valore massimo ottenibile è circa pari a 100μV/°C. In pratica, il massimo fattore di merito possibile 
risulta circa pari ad 1, a cui corrisponde un’efficienza termica di circa il 5% nel caso di una 
temperatura di 400K al lato caldo e 300K al lato freddo). Diverse ricerche a riguardo si sono spinte 
verso nuovi materiali, con lo scopo di raggiungere l’obiettivo di un fattore di merito ZT almeno pari 
a 2. Se nuovi materiali saranno disponibili a buon mercato e prodotti in grande quantità, si apriranno 
ulteriori opportunità per il Termoelettrico anche in applicazioni veicolari. Ad oggi, le industrie, le 
università e gli istituti di ricerca che si occupano di sviluppo del TEG in campo automobilistico 
sono: BSST con BMW, Visteon, Marlow, Virginia Tech, Caltech, l’Università del Texas, Ford e 
Caterpillar [15,16]; GM è in collaborazione con GE sull’argomento ed altri studi sono stati 
effettuati dall’Università del Michigan e del Sud Florida.  
L’obiettivo di questi progetti è di ottenere una riduzione del 10% del consumo di combustibile. Il 
valore del fattore di merito ZT raggiunto risulta notevolmente aumentato, grazie all’applicazione di 
nuovi e più performanti materiali resa possibile dalla riduzione dei costi, dovuta alla crescente 
commercializzazione in larga scala della tecnologia, così che stiamo ormai assistendo alla seconda 
generazione dei dispositivi termoelettrici veicolari: mentre la prima generazione puntava alla 
diminuzione della dimensione e/o del tempo di intervento dell’alternatore, la seconda generazione 
punterà direttamente alla sua sostituzione completa. I termo-generatori non saranno soltanto 
applicati al sistema di scarico del motore, ma anche al radiatore e al sistema di raffreddamento 
dell’olio. I veicoli saranno “più elettrici”, con maggiori “accessori” del motore operanti con motori 
elettrici; i “bisogni” elettrici aumenteranno con l’ampliamento dei sistemi intelligenti attuali, che 
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sono: sistema di controllo della stabilità, sistema anti-collisione, sistemi steer-by-wire, frenatura 
elettronica, sistemi elettronici di infotainment etc. 
Grazie all’applicazione dei dispositivi termoelettrici come sistemi di recupero dell’energia residua 
dei gas di scarico, sarebbe dunque possibile una riduzione del consumo specifico di combustibile 
dei motori a combustione interna. L’efficienza di questi dispositivi però risulta ad oggi limitata ( 
fattore di merito ZT circa unitario) e rende dunque al momento questa tecnologia di recupero 
dell’energia dei gas di scarico non ancora matura per un’ applicazione veicolare. 
 
2.3 TURBO-COMPOUND 
L’ultimo metodo di recupero di energia dai gas di scarico di un motore a combustione interna è 
rappresentato dall’adozione della tecnologia turbo-compound, che consiste nell’aggiunta di un 
dispositivo elettrico o meccanico alla turbina del turbo-compressore, al fine di recuperare l’eccesso 
di energia ancora disponibile nei gas di scarico del motore a combustione interna. I primi 
dispositivi, sorti attorno agli anni ’40, erano dei turbo-compound di tipo meccanico, come ad 
esempio il Napier Nomad 2 mostrato in Figura 2.10. Recentemente sono stati sviluppati dei sistemi 
turbo-compound di tipo elettrico (ETC), che hanno il fondamentale vantaggio di non richiedere una 
connessione meccanica tra la turbina ad alta velocità e l’albero motore. Diversamente rispetto 
all’altra tecnologia, in questo caso il recupero dell’energia dai gas di scarico del motore avviene 
dunque elettricamente. In questi sistemi, quando la potenza prodotta dalla turbina del turbo-
compressore eccede quella richiesta dal compressore, il surplus di potenza meccanica è convertito 
in potenza elettrica, attraverso un generatore montato direttamente sull’albero del turbo-
compressore. Questa potenza aggiuntiva, convertita in elettricità, può essere utilizzata ad esempio 
per dare potenza, in particolari condizioni di funzionamento del veicolo, ad un motore elettrico, 
montato per esempio sul volano del motore a combustione interna. Il risultato, è un aumento 
dell’efficienza del sistema.  
In generale dunque, la tecnica del Turbo-Compound, risulta un’efficace tecnologia di recupero 
dell'energia dai gas di scarico di un motore, che permette fondamentalmente minori consumi di 
combustibile. Inoltre, l’equipaggiamento aggiuntivo richiesto risulta semplice e non troppo costoso.  
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2.3.1 TURBO-COMPOUND MECCANICO  
Il turbo-compound di tipo meccanico viene realizzato o connettendo direttamente l’albero motore 
con l’albero del turbo-compressore  mediante una coppia di ingranaggi tra i due alberi, come nel 
Napier Nomad  2 mostrato in Figura 2.10, oppure connettendo all'albero motore, sempre mediante 
una coppia di ingranaggi, una turbina aggiuntiva rispetto a quella principale del turbo-compressore, 
vedi Figura 2.12. Il turbo-compound meccanico è stato impiegato su motori per aeroplani a partire 
dal 1950. I tre motori di maggior successo sono stati il Wright R-3350, il Napier Nomad 2 e 
l’Allison V-1710. Oggi, il turbo-compound di tipo meccanico è principalmente usato per i motori 
diesel, impiegati specialmente sui veicoli pesanti come camion e veicoli agricoli, ed è adottato per 
esempio da Scania e Volvo. 
 
 
 
Figura 2.10 - Schema del Napier Nomad 2, con collegamento meccanico diretto tra l’albero 
motore e l’albero del turbo-compressore 
 
Il turbo-compound, nelle sue varie forme, infatti ha dimostrato di offrire significanti benefici, in 
termini di consumo di combustibile, per motori di diverse dimensioni. Sendyka e Soczowka[3] 
dimostrarono che un turbo-compound di tipo meccanico dava i maggiori benefici quando il motore 
girava ai carichi più alti. Hopmann e Algrain [4,6] mostrarono i benefici che si potevano ottenere 
grazie al turbo-compound su motori diesel di grande cilindrata a pieno carico, impiegati 
principalmente su autocarri. Essi riportarono una riduzione di consumo di combustibile maggiore 
del 10%. Hountalas [2,5,8] fece un confronto tra un turbo-compound di tipo meccanico ed uno di 
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tipo elettrico, dimostrando che la configurazione con il turbo-compound di tipo meccanico risultava 
la migliore, con una riduzione del consumo di combustibile maggiore del 5%.  
Un esempio di turbo-compound di tipo meccanico, con turbina aggiuntiva posta a valle del gruppo 
turbo-compressore, per l’estrazione di potenza meccanica dall’entalpia residua dei gas di scarico, è 
mostrato, come già detto,  in Figura 2.11.  
 
 
 
Figura 2.11 - Sistema turbo-compound di tipo meccanico Volvo   
 
Altri studi condotti in passato hanno mostrato che l’implementazione di un sistema turbo-compound 
di tipo meccanico nei motori diesel installati sui mezzi pesanti poteva portare a miglioramenti 
considerevoli riguardo al consumo specifico di combustibile. Nel suo lavoro, Leising [29] esaminò 
l’installazione di una turbina di potenza assiale a valle della turbina del gruppo T/C, in un motore 
diesel da 14.6 litri, e riportò una riduzione del consumo specifico di combustibile di circa il 4,7 %. 
Tennant e Walsham [22] implementarono un turbo-compound meccanico su un motore 6 cilindri da 
11 litri diesel sovralimentato, e riportarono un miglioramento del 5% del consumo specifico a pieno 
carico. Hountalas [2,5,8] presentò un’analisi numerica dettagliata degli effetti del rapporto di 
espansione della turbina di potenza sul consumo specifico del motore, sulla potenza all’albero del 
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motore e sulle emissioni inquinanti, in diverse condizioni di carico del motore. Ishii [27,28] 
analizzò gli effetti dei parametri di progetto del sistema turbo-compound, tra cui il rapporto di 
espansione in turbina ed i rapporti di compressione del compressore e del motore, sulle performance 
del motore, attraverso un modello matematico. Ishii trovò che, ai fini del rendimento termico del 
motore, esisteva un valore ottimo del rapporto di espansione della turbina, del rapporto di 
compressione del compressore e del rapporto di compressione del motore. Infine Kapich [25], 
propose l’utilizzo di una turbina a geometria variabile per mantenere elevato il recupero di energia 
dai gas di scarico al variare delle condizioni operative del motore.  
Dalla letteratura appare  dunque possibile ottenere, grazie al turbo-compound di tipo meccanico,  un 
miglioramento di circa il 5%  del consumo specifico di combustibile sia nei motori diesel per 
applicazioni veicolari sia in quelli impiegati per la propulsione di navi e per la generazione di 
potenza elettrica stazionaria (gruppi di continuità). 
  
2.3.2 TURBO-COMPOUND ELETTRICO ETC 
Il turbo-compound di tipo elettrico si basa principalmente su due differenti configurazioni: nella 
prima, mostrata in Figura 2.12, una turbina aggiuntiva viene posizionata sulla linea di scarico, di 
solito a valle rispetto alla turbina del turbo-compressore, connessa ad un piccolo generatore 
elettrico; la seconda configurazione, in Figura 2.13, è basata invece sull’accoppiamento di un 
generatore elettrico direttamente all’albero del turbo-compressore, per estrarre la potenza in eccesso 
prodotta dalla turbina. In questo modo si estrae potenza quando la turbina del gruppo turbo-
compressore eroga una potenza maggiore rispetto a quella richiesta dal compressore per garantire la 
pressione di sovralimentazione necessaria. 
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Figura 2.12 - Sistema ETC con turbina aggiuntiva  
 
 
  
 
 
Figura 2.13 - Sistemi ETC con accoppiamento diretto del  generatore  
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Questo tipo di tecnologia turbo-compound è già stata applicata nei motori per veicoli e nei grandi 
motori di applicazione marina, ma ulteriori investigazioni sono tutt’oggi in corso d’opera. Ad 
esempio, nel caso di ETC con turbina aggiuntiva rispetto a quella del gruppo T/C, ulteriori analisi 
riguardo alla posizione della turbina, sono state effettuate da King J [30], al fine di identificare la 
migliore posizione possibile per la turbina del turbo-compound ETC. Le tre differenti soluzioni 
investigate sono quella post-catalizzatore (1), quella pre-catalizzatore (2) e quella integrata nella 
valvola waste-gate (3), e sono mostrate in Figura 2.14, dove è presente anche uno schema della 
configurazione originale del motore (A). 
 
 
 
 
Figura 2.14 – Posizione della turbina del gruppo ETC 
 
I risultati ottenuti sul consumo specifico di combustibile BSFC del motore, ottenute con le varie 
posizioni della turbina aggiuntiva del dispositivo ETC sono mostrati in Figura 2.15.  
30 
 
 
Figura 2.15 – Effetto della posizione della turbina del gruppo ETC sul consumo specifico di 
combustibile BSFC 
 
Altri studi svolti sull’applicazione del turbo-compound elettrico nei motori diesel pesanti hanno 
dimostrato che l’applicazione di questa tecnologia può permettere riduzioni di BSFC comparabili o 
addirittura maggiori rispetto ai sistemi turbo-compound di tipo meccanico. Specificatamente, studi 
sperimentali effettuati in passato, hanno dimostrato che l’implementazione di un sistema turbo-
compound di tipo elettrico (ETC), in un motore diesel applicato su mezzi pesanti di trazione, può 
portare ad una riduzione del 5% del consumo specifico di combustibile di base. Michon [23] studiò 
l’applicazione di un turbo-generatore su un motore da 12 litri, in cui il turbo-generatore lavorava ad 
un fissato livello di carico e velocità, ma la velocità della turbina di potenza era resa parametrica, 
per ottenere i maggiori benefici dal turbo-generatore; con l’ottimizzazione del sistema, e cioè 
variando istante per istante la potenza elettrica recuperata dal dispositivo ETC, in funzione delle 
condizioni operative del motore a combustione interna, era possibile arrivare ad un miglioramento 
di circa il 9% del consumo specifico di combustibile. Il turbo-compound di tipo elettrico infatti, 
offre un fondamentale vantaggio rispetto quello di tipo meccanico, ovvero la possibilità di 
controllare la velocità di rotazione della turbina, per ottimizzare l’efficienza a ciascuna velocità di 
rotazione del motore. I risultati di Michon mostrano che l’aumento di potenza del motore  può 
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arrivare fino a 11 kW, anche se questo produce una maggiore contropressione allo scarico, che si 
traduce in un maggior consumo specifico di combustibile del motore a combustione interna. La 
maggiore difficoltà quindi consiste principalmente nel bilancio tra l’aumento di potenza ottenuto e 
l’aumento di contropressione allo scarico del motore.  
Il vantaggio principale dei sistemi turbo-compound di tipo elettrico quindi, risulta quello di 
permettere un facile controllo ed ottimizzazione della velocità del turbo-compressore: controllando 
elettronicamente la velocità di rotazione del turbo-compressore, è possibile ottimizzare il 
comportamento del gruppo turbo-compressore stesso, variando istante per istante la quantità di 
energia elettrica recuperata dal sistema ETC (ovvero la potenza elettrica assorbita dal dispositivo), 
in funzione delle condizioni operative del motore. 
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3. CREAZIONE DEL MODELLO CON AVL BOOST 
 
Lo studio dell’applicazione del dispositivo ETC ad un motore ad accensione spontanea, è stato 
effettuato tramite l’utilizzo del codice monodimensionale AVL BOOST, che permette di effettuare 
le simulazioni sul motore, nelle sue varie configurazioni possibili. Riportiamo di seguito una breve 
descrizione del codice monodimensionale utilizzato, con particolare riferimento ai principali 
elementi impiegati, e del modello specifico del motore studiato. Trattandosi di simulazioni 
effettuate su un motore turbo-sovralimentato, si riportano anche le principali caratteristiche del 
sistema di turbo-sovralimentazione, fornite attraverso una descrizione delle mappe del turbo-
compressore impiegato. 
 
 
3.1 CODICE MONODIMENSIONALE AVL BOOST 
Il codice monodimensionale AVL BOOST simula un’ampia varietà di motori, 4 o 2 tempi, ad 
accensione comandata o spontanea. Il range d’applicazioni coperto dal codice va dai piccoli motori, 
di tipo motociclistico o impiegati per esempio nelle macchine utensili, fino ai grandi motori per la 
propulsione navale. BOOST può anche essere usato per simulare la caratteristica di sistemi 
pneumatici. Il pacchetto  BOOST consiste in un pre-processore, che guida l’utente alla definizione 
dei dati di input che verranno utilizzati dal programma di calcolo principale. I risultati delle 
simulazioni sono resi disponibili grazie ad un interattivo post-processore. Lo strumento pre-
processore che si trova nell’AVL Workspace GUI presenta un editor del modello che viene 
caratterizzato fornendogli in input determinati dati. Il modello di calcolo del motore è quindi 
costruito scegliendo da un albero di elementi predefiniti quelli necessari, mostrato in Figura 3.1, e 
collegandoli tra loro tramite tubazioni (pipes).  
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Figura 3.1 - Albero degli elementi predefiniti per la creazione del modello del motore  
 
In questo modo possono essere facilmente modellate una serie di configurazioni del motore, anche 
molto complesse. Il programma principale prevede, per tutti gli elementi disponibili, algoritmi di 
simulazione ottimizzati. Il motore è schematizzato come una successione di elementi 
zerodimensionali (volumi) e monodimensionali (condotti): nei primi il fluido possiede proprietà 
fisiche uniformi in tutto il volume; nei secondi il moto e le proprietà del fluido vengono trattate 
come monodimensionali; temperature, pressioni e velocità sono quindi  ottenute dalla risoluzione 
delle equazioni gas-dinamiche, e rappresentano i valori medi sulle sezioni trasversali del condotto. 
Le perdite o i fenomeni dovuti ad effetti tridimensionali, in particolari zone del motore, sono prese 
in considerazione adottando opportuni coefficienti d’efflusso e utilizzando appropriati modelli 
fenomenologici o semi-empirici. Nel caso questi effetti debbano essere considerati in maniera più 
dettagliata, è possibile interfacciarsi al codice AVL FIRE 3-D. Ciò significa che una simulazione 
multidimensionale del flusso in parti critiche del motore può essere combinata in modo 
estremamente semplice con una  monodimensionale, decisamente più rapida. Questa caratteristica 
può essere particolarmente interessante per simulare il moto della carica all’interno del cilindro, la 
fase di lavaggio nei motori 2 tempi o il flusso in complicati elementi del sistema di scarico.  
Gli strumenti di post-processione IMPRESS Chart e PP3 analizzano la moltitudine di dati ottenuti 
nelle simulazioni. Tutti i risultati possono essere confrontati con dati sperimentali o di un calcolo 
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precedente.  Il codice BOOST permette di valutare parametri motoristici fondamentali come 
potenza e coppia erogate, consumo specifico, coefficiente di riempimento, pressione media effettiva 
e pressione media indicata. I valori assunti dalle variabili possono essere visualizzati secondo due 
modalità: 
 
- Traces: è riportato l’andamento della variabile in funzione dell’angolo di manovella, lungo 
l’ultima iterazione del ciclo completo; 
-  Transients: è riportato l’andamento della variabile in corrispondenza delle varie iterazioni 
del ciclo completo;  
 
E’ inoltre disponibile, al fine di contribuire nello sviluppo della soluzione ottimale, una 
presentazione animata dei risultati ottenuti.  
Un codice monodimensionale di questo tipo risulta quindi molto utile per una simulazione di tipo 
quantitativo più che qualitativo, come nel caso di nostro interesse dello studio dell’applicazione di 
un ETC ad un MCI, nella quale ad esempio siamo interessati in primo luogo a valutare la fattibilità 
di tale soluzione di recupero dell’energia dai gas di scarico. Per la determinazione della particolare 
forma di un condotto, di aspirazione o di scarico, che ottimizzi il riempimento del motore, o della 
camera di combustione che permetta di aumentare l’efficienza di combustione, sarà invece  più 
opportuno l’utilizzo di un codice tridimensionale. 
 
3.1.1 ACCENNI DI TEORIA AVL BOOST  
 
Il modello del ciclo ad alta pressione nel cilindro 
Il calcolo del ciclo ad alta pressione nel cilindro (cioè delle fasi a valvole chiuse: compressione, 
combustione, espansione) è basato sulla risoluzione della prima legge della termodinamica, che 
stabilisce che la variazione di energia interna del cilindro è uguale alla somma algebrica del lavoro 
compiuto dal gas, del calore sviluppato dalla combustione, delle perdite di calore dalle pareti e del 
flusso entalpico dovuto alle perdite per fughe attraverso le fasce elastiche. Per risolvere l’equazione 
sono necessari modelli per combustione e trasferimenti di calore. Si utilizza l’equazione di stato dei 
gas perfetti per il calcolo della pressione nel cilindro, una volta nota la temperatura. 
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Il trasferimento di calore attraverso le pareti della camera di combustione 
Il trasferimento di calore per convezione, attraverso le pareti della camera di combustione 
(superficie della testa, del pistone, della canna del cilindro), é calcolato con la seguente formula: 
 
𝑄𝑤 = ∑ 𝐴𝑖 ∙ 𝛼𝑤 ∙ (𝑇𝑐 − 𝑇𝑤𝑖)
𝑖
 
 
Essendo 
𝑄𝑤        il flusso di calore attraverso le pareti della camera di combustione [kJ7kg]; 
Ai                  l’area della superficie di un elemento della camera di combustione  
              (pistone, canna, testa) specificato dall’utente [mm2]; 
𝛼𝑤         il coefficiente di convezione; 
𝑇𝑐          la temperatura media dei gas nel cilindro [K]; 
𝑇𝑤𝑖        la temperatura delle pareti di un elemento della camera di combustione specificato 
              dall’utente [K]. 
 
Per il calcolo del coefficiente di convezione, il programma si avvale di un modello, scelto 
dall’utente tra quelli semiempirici disponibili, in base al tipo di simulazione ( transitorio o 
stazionario). Tale coefficiente viene quindi determinato attraverso relazioni sperimentali che 
tengono conto delle condizioni termodinamiche all’interno del cilindro. 
I modelli disponibili sono i seguenti: 
- Woschni 1978; 
- Woschni 1990 (dà una predizione più accurata a carico parzializzato); 
- Honeberg; 
- Lorenz (solo per motori con camera di combustione separata); 
- AVL 2000 Model (deriva dal modello Woschni, considerando il fatto che il 
            trasferimento di calore durante lo scarico dei gas influenza il coefficiente di 
            riempimento del motore, specialmente ai bassi regimi di rotazione). 
 
3.2 MODELLO DEL MOTORE  
Come abbiamo anticipato, la realizzazione del modello avviene per prima cosa selezionando  gli 
elementi necessari, tra quelli disponibili, dall’ albero di elementi predefiniti e collegandoli tra loro. 
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Il lavoro principale di questa tesi, consiste nel verificare l’applicabilità della tecnica di recupero 
dell’energia dai gas di scarico, attraverso l’applicazione di un gruppo ETC, realizzato applicando 
motore elettrico direttamente all’albero del turbo-compressore. Saranno quindi di seguito analizzate 
e descritte le due configurazioni di interesse del motore, ovvero, quella originale senza ETC e 
quella con ETC. E’ stato quindi ricreato in ambiente BOOST il modello del motore con tutti i suoi 
elementi principali, che riportiamo di seguito in Figura 3.2. 
 
 
 
Figura 3.2 - Modello del motore 
 
Come è possibile notare, sono presenti oltre ai 4 cilindri e al gruppo turbo-compressore, 4 plenum 
(PL1..PL4), rappresentanti i diversi  volumi presenti nel motore, un filtro dell’aria (CL1), un 
sistema di raffreddamento (CO1), un catalizzatore (CAT1) e 8 “measuring point”, localizzati in 
differenti punti del motore. Una volta selezionati tutti gli elementi dall’elenco ed effettuati tutti i 
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collegamenti opportuni, si è provveduto alla definizione specifica dei singoli elementi, tramite 
doppio click del mouse sullo specifico elemento selezionato. In figura è riportato anche il motore 
elettrico applicato al gruppo turbo-compressore, che sarà ovviamente presente soltanto nel caso di 
configurazione del motore con ETC. 
 
3.2.1 ELEMENTI PRINCIPALI UTILIZZATI NEL MODELLO 
Riportiamo di seguito una breve descrizione degli elementi principali impiegati nella realizzazione 
dei due modelli del motore.  
 
System Boundary: connette l’impianto del motore all’ambiente esterno. L’utente specifica oltre 
alle caratteristiche di quest’ultimo anche i coefficienti di efflusso per le sezioni d’ interfaccia, 
necessari in quanto bisogna tenere presente che all’ingresso e all’uscita di un tubo si hanno 
fenomeni tridimensionali di contrazione-espansione della vena fluida. 
 
Pipe: è utilizzato per la modellazione di condotti di qualunque geometria; il flusso nei tubi viene 
trattato come monodimensionale. In tal caso quindi le temperature, le pressioni e le velocità ottenute 
dalla risoluzione delle equazioni di continuità della portata, di conservazione della quantità di moto 
e di conservazione dell’energia, rappresentano i valori medi sulle sezioni trasversali dei condotti. 
Tutte le equazioni vengono applicate all’elemento di volume costituito dalla singola cella. Per esso 
devono essere specificati il diametro, la lunghezza, il raggio di curvatura, il coefficiente di attrito, il 
coefficiente di scambio del calore e la temperatura della parete; a tutte queste grandezze può essere 
assegnato un valore fisso o variabile lungo la dimensione assiale. Devono poi essere specificati i 
valori iniziali di temperatura e pressione del gas, del rapporto aria/benzina, della concentrazione di 
vapori di combustibile e di prodotti della combustione. 
 
Air Cleaner: questo elemento rappresenta il filtro dell’aria del motore, che  ne permette quindi una 
ricostruzione delle caratteristiche reali attraverso la definizione del volume e del coefficiente di 
efflusso. 
 
Measuring Point: utilizzando questo elemento l’utente, scelto il posizionamento, ha accesso a 
informazioni riguardanti il flusso (velocità, pressione etc.) e le condizioni del gas (composizione, 
temperatura etc.) in funzione dell’angolo di manovella. 
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Turbocharger: rappresenta il gruppo turbo-compressore del sistema di sovralimentazione del 
motore; contiene quindi le caratteristiche principali di turbina e compressore che devono 
opportunamente essere inserite. Tra le varie impostazioni, oltre a poter inserire le mappe della 
turbina e del compressore impiegati, è possibile selezionare o meno la presenza di una valvola 
waste-gate.  
 
Electrical Device: questo elemento simula il comportamento di un motore eletttrico, tramite il 
quale è possibile, attraverso una connessione di tipo meccanico, accelerare o frenare un elemento in 
rotazione del motore, come ad esempio l’albero del gruppo turbo-compressore. La definizione 
dell’azione dei questo componente, che può quindi comportarsi da motore o generatore elettrico, 
avviene attraverso la definizione della potenza elettrica fornita dal motore, che diventa ovviamente 
negativa in caso di generatore elettrico. 
 
Mechanical Connection: è la connessione meccanica di due parti distinte del sistema. 
 
Plenum: per questo elemento possono essere definiti soltanto il volume, le condizioni iniziali del 
gas ed i coefficienti di efflusso delle tubazioni in ingresso ed in uscita.  
 
Air Cooler: simula l’effetto del filtro del sistema di raffreddamento del motore 
 
Cylinder: con questo elemento si rappresenta il motore vero e proprio. Le specifiche da inserire per 
i cilindri vanno dalle dimensioni base del cilindro stesso e degli organi ad esso interfacciati ad 
informazioni sulle caratteristiche della combustione, trasferimento di calore fino alle specifiche 
riguardanti i condotti di immissione/scarico e le relative valvole/porte. Se viene usato un 
manovellismo standard il moto dello stantuffo è calcolato dai “tempi” (stroke), dalla lunghezza 
della biella e dall’offset dello spinotto del pistone. In alternativa BOOST permette un moto dello 
stantuffo definito dall’utente, perciò è possibile simulare propulsori non convenzionali. E’ possibile 
scegliere di simulare anche un motore con camera di combustione divisa caratterizzando tramite 
l’apposito menu la precamera.  
 
Junction: rappresenta la biforcazione di un condotto. Sono disponibili tre sottomodelli: constant 
pressure model (le differenze di pressione sono rapportate alla pressione della congiunzione); 
constant static pressure model (impone la stessa pressione statica su tutti i condotti connessi 
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all’elemento); refined model (modello di calcolo pi`u accurato basato sulle equazoini di equilibrio 
del flusso che attraversa gli orifizi). 
 
Catalyst: attraverso questo dispositivo è possibile inserire le dimensioni e le caratteristiche 
principali del catalizzatore del motore. 
 
Ciascuno degli elementi introdotti nel modello, necessita di uno specifico settaggio dei parametri 
principali che lo compongono. Inserendo quindi in maniera opportuna tutti i parametri dei singoli 
elementi che compongono il motore, riusciamo ad ottenere risultati significativi per le diverse 
configurazioni possibili. Come anticipato poi, il post- processore fornnirà tutta una serie di risultati 
ottenibili che saranno in seguito descritti. Proponiamo ora quindi una breve analisi del settaggio dei 
principali componenti introdotti. 
 
CYLINDER 
 
Caratteristiche generali motore 
Selezionando uno dei cilindri del motore inseriti, comprare l’icona di settaggio generale delle 
caratteristiche principali del motore, mostrata in Figura 3.3,  che principalmente sono “alesaggio”, 
“corsa”, “rapporto di compressione” e “lunghezza di biella”. E’ possibile introdurre in questa 
sezione anche il modello di miscela desiderato, selezionando tra l’ipotesi di perfetto mescolamento, 
fluidi completamente separati o mista. 
Nella sezione “inizializzazione”, Figura 3.4, vengono inserite le caratteristiche iniziali del fluido, e 
quindi pressione, temperatura, e rapporto aria combustibile del motore. 
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Figura 3.3 - Caratteristiche generali del motore 
 
 
 
Figura 3.4 - Caratteristiche iniziali del fluido  
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Combustione 
La combustione non può essere schematizzata con un modello monodimensionale, per cui il codice 
BOOST si avvale di modelli semi-empirici o fenomenologici differenti, a seconda del tipo di 
combustibile, camera di combustione e di iniezione, che forniscono la curva di rilascio del calore.  
Per motori a quattro tempi a carburazione o ad iniezione indiretta è disponibile un modello non 
dimensionale a singola zona: si può assegnare la legge di rilascio del calore in funzione dell’angolo 
di manovella utilizzando l’equazione di “Vibe” , mostrata in Figura 3.5  
 
𝐵𝜗 = 1 − 𝑒
−𝑎∙(
𝜗
𝐵°
)𝑚+1
 
Dove: 
𝐵𝜗      frazione di massa bruciata in funzione dell’angolo di manovella; 
m      parametro di forma; 
a       parametro di Vibe; 
ϑ      angolo di manovella; 
B°    durata della combustione [◦]. 
 
 
 
Figura 3.5 - Combustione secondo il modello Vibe 
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Devono essere assegnati: l’angolo di manovella in corrispondenza del quale la curva di pressione 
nel cilindro si stacca dalla curva di compressione politropica; la durata della combustione, intesa 
come periodo entro il quale viene bruciato dal 10% al 90% della massa intrappolata ed i due 
parametri della funzione di Vibe (a ed m) per far assumere alla curva la forma voluta. Per la 
simulazione del transitorio, il modello Vibe non è sufficiente perché le curve di rilascio del calore 
cambiano con la velocità di rotazione e col carico. In questo caso, per i motori ad accensione 
comandata, si può usare il modello Hires che calcola la variazione di durata della combustione e il 
ritardo all’accensione, al variare delle condizioni operative, tramite una relazione semi-empirica. 
Altri modelli di combustione disponibili sono quelli “quasi-dimensionali”: uno è l’EBCM, che 
ricava il rilascio di calore istantaneo in funzione della frazione dei gas residui e del rapporto aria-
combustibile; l’altro è il PBCM, basato “fisicamente” su una correlazione tra la turbolenza e la 
velocità di fiamma. Questi approcci conducono a risultati migliori; si dimostra infatti che tali 
modelli migliorano la simulazione del rilascio di calore istantaneo durante l’ultimo stadio della 
combustione, quando il fronte di fiamma interagisce con le pareti del cilindro. Nel presente lavoro è 
stato adottato il Vibe. Per quanto riguarda gli altri modelli a disposizione si rimanda al manuale 
utente di AVL BOOST 
TURBOCHARGER 
 
General 
Tra le possibilità offerte dal BOOST per il gruppo turbo-compressore, si seleziona la tipologia “full 
model”, che permette di inserire direttamente le mappe complete di compressore e turbina, come 
mostrato in Figura 3.6. Selezionando quindi “Full Model”, è inoltre possibile inserire l’efficienza 
meccanica considerata e il momento d’inerzia dell’intero gruppo turbo-compressore, Figura 3.7.   
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Figura 3.6 - Modello Full Model 
 
 
 
 
Figura 3.7 - Rendimento e momento d’inerzia del gruppo considerato 
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Compressore 
In questa finestra, mostrata in Figura 3.8, è possibile selezionare il fattore di scala del compressore, 
la pressione e la temperatura del fluido in ingresso. Le caratteristiche del compressore considerato, 
vengono inserite attraverso le mappe del compressore stesso, fornite direttamente dal costruttore 
oppure rilevate sperimentalmente come nel nostro caso, in Figura 3.9 e la “Surge Line”, Figura 
3.10, che indica l’andamento del rapporto di compressione in funzione della portata sviluppata dalla 
turbo-macchina. 
 
 
 
 
Figura 3.8 - Parametri del fluido all’ingresso del compressore 
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Figura 3.9 - Mappe del compressore 
 
 
 
 
Figura 3.10 - Surge Line 
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Turbina 
Per la turbina è possibile scegliere la tipologia e le condizioni di riferimento del fluido in ingresso in 
turbina, ovvero  pressione e temperatura, Figura 3.11.  
 
 
 
Figura 3.11 - Parametri del fluido all’ingresso della turbina 
 
 
 
Figura 3.12 - Mappe della turbina 
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Cliccando su “Pressure Discharge”, Figura 3.12, analogamente a quanto fatto per il compressore, è 
possibile inserire le mappe relative alla turbina. 
 
3.2.2 IL MOTORE ANALIZZATO 
 
Il motore analizzato in entrambe le simulazioni è un 4 cilindri con cilindrata di 1600 cc, ad 
accensione spontanea turbo-sovralimentato, ad iniezione diretta di combustibile (diesel). In Figura 
3.13, è possibile notare le principali caratteristiche del motore selezionato, come “alesaggio”, 
“corsa”,  “rapporto di compressione” e “lunghezza di biella”. 
 
 
 
Figura 3.13 - Caratteristiche principali del motore 
 
Si tratta dunque di un motore con alesaggio di 76 mm e corsa di 86 mm, lunghezza di biella di 138 
mm e rapporto di compressione di 19,5. 
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3.2.3 CONFIGURAZIONE ORIGINALE DEL MOTORE 
 
Come è possibile notare in Figura 3.14, nella configurazione originale del motore ovviamente non è 
presente il gruppo ETC; la regolazione della pressione di sovralimentazione del motore, generata 
dal gruppo turbo-compressore, avviene tramite valvola waste-gate, che risulta attiva nel modello a 
differenza del caso con ETC, Figura 3.15. 
 
 
Figura 3.14 - Configurazione del motore senza ETC 
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Figura 3.15 - Valvola waste-gate attiva 
 
 
3.2.4 CONFIGURAZIONE  DEL MOTORE CON ETC 
 
Nel caso di motore con ETC, viene sfruttata la possibilità di connettere un motore elettrico al 
gruppo turbo-compressore del motore a combustione interna; la connessione è una connessione di 
tipo meccanico, direttamente tra il motore elettrico e il gruppo turbo-compressore, Figura 3.16. 
Anche per il motore elettrico, si seleziona la configurazione “full model”, Figura 3.17. Questo 
permette di inserire, oltre al momento d’inerzia del motore elettrico considerato, anche la potenza 
elettrica assorbita dal motore (negativa), che si comporta quindi in realtà da generatore elettrico. 
Inserendo il valore della potenza assorbita dal motore elettrico, è possibile quindi determinare la 
potenza elettrica recuperata dalla frenatura dell’albero del gruppo turbo-compressore. 
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Figura 3.16 - Configurazione del motore con ETC 
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Figura 3.17 - Configurazione full model del motore elettrico 
 
 
Le simulazioni effettuate sulla configurazione del motore con ETC, hanno avuto come obiettivo 
principale quello di verificare quale fosse la potenza recuperabile elettricamente dal motore con 
ETC mantenendo sostanzialmente invariate le condizioni di pressione di sovralimentazione in ogni 
condizione di carico e velocità, e limitando la velocità del gruppo turbo-compressore al di sotto di 
un valore prestabilito. 
Inserendo dunque di volta in volta, il valore ottimale di potenza elettrica assorbita dal dispositivo ( 
quindi negativa), per le diverse condizioni di carico e velocità di rotazione del motore considerate, 
si riesce a stabilizzare l’albero del turbo compressore ad una velocità all’incirca costante, 
realizzando quindi un determinato valore desiderato di pressione per il motore sovralimentato, 
Figura 3.18. 
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Figura 3.18 - Potenza elettrica recuperata dal dispositivo ETC 
 
 
In questi casi quindi, in cui per stabilizzare il gruppo turbo-compressore interviene il moto-
generatore elettrico, risulta opportuno ovviamente disattivare l’intervento della waste-gate, 
diversamente a quanto accade nella configurazione originale del motore, direttamente dal settaggio 
interno della turbina del turbo-comrpessore, Figura 3.19. 
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Figura 3.19 - Valvola waste-gate disattivata 
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3.3 MAPPE DEL TURBOCOMPRESSORE 
Le mappe del turbo-compressore utilizzato nella simulazione, sono state scelte prelevandole da un 
“database” degli studi sperimentali disponibile presso il gruppo ICEG (Internal Combustion 
Engines Group) dell’Università di Genova. Descriviamo di seguito il gruppo turbo-compressore 
disponibile presso l’Università di Genova, una cui rappresentazione schematica è mostrata in Figura 
3.20. 
 
 
Figura 3.20 - Gruppo turbo-compressore impiegato 
 
 
Tre compressori a vite, comandati elettricamente, forniscono un “total mass flow rate” di circa 0.6 
kg/s alla massima pressione di 8 bar. Grazie ad uno scambiatore di tipo elettrico , che aumenta la 
temperatura di ingresso in turbina fino al di sopra di 750 °C, è possibile effettuare test sia a bassa 
che ad elevata temperatura. In ogni caso, le mappe sperimentali della turbina che sono state 
selezionate in questo caso, fanno riferimento ad una temperatura di ingresso di circa 80 °C (“cold 
operations”), prelevando acqua dal condensatore ed utilizzandola come fluido di raffreddamento 
all’uscita della turbina. 
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Sono disponibili due differenti configurazioni [x1-x2], al fine di riprodurre il flusso non-stazionario, 
tipicamente presente nel sistema di aspirazione e di scarico del motore. Comunque, i risultati 
sperimentali riportati, si riferiscono a curve caratteristiche di turbina e compressore relative ad un 
flusso stazionario. Le misure sperimentali vengono registrati da un sistema di acquisizione 
automatica di dati, utilizzando una procedura interattiva fornita in ambiente LabVIEW® . Tutte le 
quantità riportate, si riferiscono ad una media effettuata su dati di acquisizione multipli, di solito 
relativi a 10 cicli di misura. Le misure sono comunque riferite al livello medio dei dati, registrati 
nelle stesse condizioni operative di funzionamento. Descriviamo di seguito i differenti parametri 
che vengono misurati in condizioni di flusso stazionario: 
- Pressione: questa quantità è misurata nella sezione di ingresso e in quella di uscita sia del 
compressore sia della turbina, tramite trasduttori di tipo “strain-gauge”, caratterizzati da 
un’accuratezza dello 0.15% rispetto alla piena scala. Un sensore di pressione piezo-resistivo 
con risposta ad alta frequenza è montato subito a valle del compressore, e viene 
generalmente utilizzato per misurare il segnale di pressione istantanea, per scongiurare 
brusche impennate di pressione.  
 
- Temperatura: i livelli di temperatura dell’aria sono misurati attraverso resistenze 
termoelettriche al platino (Pt 100 Ohm), che hanno una tolleranza di misura ± 0.15 °C + 
0.2% del valore misurato. Tutti i sensori sono inseriti lateralmente rispetto ai condotti. Con 
particolare riferimento alla sezione di uscita del compressore, tre differenti sonde sono 
generalmente adottate per valutare l’efficienza del compressore, con una relativamente 
buona accuratezza.  
 
- Velocità di rotazione del turbo-compressore: la velocità di rotazione è misurata attraverso 
una sonda induttiva, montata vicino alla girante del compressore, permettendo così la misura 
dello spostamento angolare del rotore nel tempo con una buona accuratezza.  
 
- Portata massica di aria: la portata massica del compressore è misurata attraverso un sensore 
di portata termico, con una tolleranza di misura dello 0.9%, rispetto al valore misurato, e 
dello 0.05% rispetto al fondoscala; la portata massica della turbina  invece è misurata  
attraverso un sensore di flusso laminare, con una tolleranza di misura di  ±2%  rispetto al 
valore misurato. 
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La turbina selezionata è in realtà una turbina a geometria variabile. Per semplicità, nella 
simulazione sono state considerate soltanto 5 posizioni fisse della palettatura statorica, selezionate 
attraverso 5 posizioni differenti del distributore. Le 5 posizioni differenti del gruppo statorico in 
realtà, sono state poi simulate nel codice BOOST inserendo 5 differenti mappe di turbine differenti, 
riportate in Figura 3.21. 
 
 
Figura 3.21- Mappe delle turbine 
 
Le quantità misurate sono “scalate” rispetto ai convenzionali “gruppi adimensionali” , per 
considerare in modo adeguato le variazioni di densità del flusso all’interno della turbina. La 
pressione in ingresso in turbina viene misurata, al fine di investigarne l’accoppiamento con il 
compressore del gruppo turbo-compressore, controllando in questo modo l’ assorbimento di potenza 
e il lavoro recuperato dalla turbina, al più alto e al più basso livello rispetto alla condizione di 
pressione ambiente. La figura seguente mostra il flusso stazionario caratteristico della turbina, 
misurato a differenti valori del fattore di velocità di rotazione della turbina, in un range compreso 
tra 3000 e 6000 rpm/√K. Vengono considerati due settaggi fissi della valvola waste-gate, 
corrispondenti alla completa chiusura del sistema di by-pass, a ad un grado di apertura intermedio 
(A), pari al 20% dell’apertura completa del sistema di by-pass. Con apertura della valvola waste-
gate fissa, il “corrected mass flow rate” si conferma essere maggiormente sensibile al rapporto di 
espansione, piuttosto che alla velocità di rotazione della turbina. Questo risulta essere un buon 
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auspicio per l’estensione di tutte le curve a velocità costante, che erano state ottenute ad un basso 
valore (costante) della temperatura dell’aria in ingresso in turbina, pari a circa 400 K. La 
definizione di curve a flusso stazionario in un ampio range operativo risulta essenziale, al fine di 
ridurre gli inevitabili errori che si effettuano nel metodo di estrapolazione adottato, all’interno del 
modello di simulazione. Per quanto riguarda l’unità del compressore, per questa applicazione, è 
stato scelto di utilizzare un compressore a flusso radiale (centrifugo), caratterizzato da una girante 
di circa 40 mm di diametro. In Figura 3.22 sono riportati, in funzione del “corrected mass flow 
rate”, il rapporto di pressione e l’efficienza “total-to-total”, per differenti livelli della velocità di 
rotazione del compressore “corretta”. 
 
Figura 3.22- Rapporto di pressione ed efficienza del compressore 
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4. SIMULAZIONI E RISULTATI 
4.1 CONDIZIONI DI CARICO E VELOCITA’ DEL MOTORE ANALIZZATE  
Entrambe le due configurazioni precedentemente descritte, ovvero quella “originale” senza 
l’applicazione del gruppo ETC e quella con l’aggiunta del moto-generatore elettrico al gruppo di 
sovralimentazione, sono state analizzate per quattro livelli di carico e sei velocità di rotazione del 
motore, e più precisamente: per quanto riguarda il carico, i valori variano dal 100% al 20% del 
carico, mentre per la velocità di rotazione questa varia da 4000 [giri/min] a 1200 [giri/min]. Tutti i 
valori investigati sono riportati in dettaglio in Tabella 4.1. 
 
Velocità [giri/min] 
4000 3500 3000 2500 2000 1200 
Carico[%] 
100 80 50 20 
 
Tabella 4.1-  Velocità di rotazione e carico del motore 
 
Trattandosi di un motore ad accensione spontanea, come sappiamo, la regolazione del carico 
avviene per qualità ( e non per quantità come nei motori ad accensione comandata), ovvero 
variando il rapporto aria/combustibile A/F del motore. Riportiamo in Tabella 4.2 i valori del 
rapporto aria-combustibile A/F selezionati, in entrambe le configurazioni, per i diversi valori di 
carico e velocità di rotazione del motore. In Tabella 4.3 sono riportati i valori di pressione 
corrispondenti. 
 
CARICO 
Velocità [giri/min] 
Rapporto Aria Combustibile A/F 
100 
1200 2000 2500 3000 3500 4000 
19,11 22,56 22,53 25,14 24,99 25,18 
80 
1200 2000 2500 3000 3500 4000 
23 25 25 25,14 24,99 25,18 
50 
1200 2000 2500 3000 3500 4000 
33 33 31 33 30 30 
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20 
1200 2000 2500 3000 3500 4000 
55 54 53 52 52 50 
 
Tabella 4.2 - Rapporto A/F 
 
CARICO 
Velocità [giri/min] 
Pressione [bar] 
100 
1200 2000 2500 3000 3500 4000 
1,1 1,38 1,65 1,72 1,72 1,709 
80 
1200 2000 2500 3000 3500 4000 
1,06 1,27 1,4 1,5 1,5 1,49 
50 
1200 2000 2500 3000 3500 4000 
1,02 1,17 1,26 1,29 1,28 1,28 
20 
1200 2000 2500 3000 3500 4000 
1,02 1,07 1,17 1,17 1,25 1,29 
 
Tabella 4.3 - Pressione di sovralimentazione 
 
4.2 SCELTA DELLA TURBINA DEL GRUPPO TURBO-COMPRESSORE  
Il primo lavoro di simulazione è stato svolto al fine di determinare quali fossero le caratteristiche 
ottimali del gruppo turbo-compressore, per la particolare applicazione come turbo-
sovralimentazione del motore considerato. Come abbiamo visto infatti, le mappe della turbina a 
geometria variabile sono state fornite per 5   posizioni fisse della palettatura statorica, selezionate 
attraverso 5 posizioni differenti del distributore. Per ulteriore semplicità però, in questa fase, le 
posizioni considerate sono state soltanto 3: VGT = 25%, VGT = 10% e VGT=0%. Nel programma 
di simulazione AVL BOOST quindi, sono state inserite 3 differenti mappe, idealmente relative a 3 
differenti turbine a geometria fissa, denominate evidentemente “Turbina 25”, Turbina 10” e 
“Turbina 0”.  
Lo scopo di questa simulazione era quello di verificare per prima cosa la fattibilità dell’applicazione 
del dispositivo ETC al motore considerato. Di conseguenza, durante queste simulazioni, si è cercato 
di ricreare le stesse condizioni presenti nella configurazione originale del motore (ovvero quelle con 
valvola waste-gate attiva e senza ETC ) in termini principalmente di pressione di sovralimentazione 
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e velocità di rotazione del gruppo turbo-compressore. In accordo con i risultati presenti in 
letteratura sull’argomento infatti, riportati al paragrafo [2.3], l’applicazione di un tale sistema di 
recupero dell’energia dai gas di scarico del motore, non comporta soltanto dei benefici ma  può 
portare anche degli svantaggi, specie in particolari condizioni di funzionamento, primo tra tutti 
l’aumento di contropressione allo scarico.  
Al fine di selezionare la turbina più adatta alla particolare applicazione, tra le 3 mappe proposte, è 
stato scelto di analizzare la condizione del motore a pieno carico ( 100% ) alle diverse velocità di 
rotazione del motore. Questa scelta è stata determinata principalmente dal fatto che questa è la 
condizione di carico in cui si ha la maggiore contropressione allo scarico, alle diverse velocità di 
rotazione del motore.  
Sono state quindi per prima cosa verificate le caratteristiche del motore originale (ovvero senza 
l’applicazione del sistema ETC) in termini di rapporto A/F, pressione di sovralimentazione, potenza 
erogata dal motore a combustione interna e consumo specifico di combustibile. I valori ottenuti si 
riferiscono quindi alla condizione di pieno carico, alle diverse velocità di rotazione del motore, e 
sono riportati in Tabella 4.4 
 
Velocità 
[giri/min] Rapporto A/F  
 Pressione di 
sovralimentazione 
[bar] Potenza [kW] BSFC [g/kWh] 
4000 25,18 1,7 48,7 254 
3500 24,99 1,72 47,5 236 
3000 25,14 1,715 43 224 
2500 22,53 1,65 39,5 215,5 
2000 22,56 1,38 26,4 219,6 
1200 19,11 1,1 13 244 
 
Tabella 4.4 - Caratteristiche del motore originale 
 
Successivamente, con valvola waste-gate disattivata, sono state introdotte le 3 mappe di turbine 
differenti e, come anticipato, si è cercato di riprodurre le stesse condizioni di pressione di 
sovralimentazione del motore, andando a selezionare manualmente, in modo iterativo, la potenza 
elettrica assorbita dal generatore elettrico. 
Evidentemente, senza il contributo della valvola waste-gate, per basse potenze elettriche assorbite, 
nella simulazione non si riesce a stabilizzare il gruppo turbo-compressore, ad una determinata e 
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congrua velocità di rotazione; al contrario, per potenze troppo elevate, il motore elettrico ( che 
agisce in realtà da generatore) frena troppo il gruppo turbo-compressore, che dopo un certo tempo si 
arresta. Per ogni velocità di rotazione del motore dunque, per le diverse turbine investigate, si è 
stabilito quale fosse la potenza elettrica che doveva essere assorbita dal generatore elettrico ( e 
quindi recuperata dal dispositivo ETC), per stabilizzare la condizione di funzionamento del turbo-
compressore, rispetto alla velocità di rotazione del motore a combustione interna e alla pressione di 
sovralimentazione necessaria.  
Riportiamo di seguito in Tabella 4.5, la potenza elettrica recuperata dal sistema ETC espressa in 
[kW] con le tre differenti turbine, a pieno carico e alle diverse velocità di rotazione del motore, 
necessaria a realizzare le stesse condizioni di pressione di sovralimentazione ( e velocità di 
rotazione del turbo-compressore) della configurazione originale descritta. 
 
Velocità [giri/min] Turbina 25 Turbina 10 Turbina 0 
4000 4 6,92 13,06 
3500 2,25 4,6 10,44 
3000 0,4 2,25 7,04 
2500 0 0,98 5,15 
2000 0 0 2,08 
1200 0 0 0,95 
 
Tabella 4.5 - Potenza elettrica [kW] recuperata a pieno carico  
 
Come è possibile notare dunque, tra le tre turbine proposte, quella denominata “Turbina 25” offre 
una minore potenza recuperata rispetto alle altre. Al contrario, la “Turbina 0”, è quella che offre la 
maggiore potenza, mentre la “Turbina 10” presenta caratteristiche di potenza intermedie rispetto 
alle altre due proposte.  
Per quanto riguarda la contropressione allo scarico, dovuta all’applicazione dell’ETC, 
evidentemente questa aumenta all’aumentare della potenza recuperata dal dispositivo, con 
conseguente diminuzione della potenza erogata dal motore a combustione interna. Maggiore è la 
potenza elettrica recuperata quindi, e minore risulta la potenza fornita dal motore a combustione 
interna, ai diversi regimi di rotazione, come mostrato in Tabella 4.6. 
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Velocità [giri/min] Turbina 25 Turbina 10 Turbina 0 
4000 45 44,3 28,2 
3500 44,3 43 32,6 
3000 43,3 41 33,9 
2500 39,5 39 36,9 
2000 24,6 26,4 32,8 
1200 12,9 13 11,5 
 
Tabella 4.6 - Potenza [kW] erogata dal motore a combustione interna a pieno carico  
 
La potenza erogata dal motore a combustione interna quindi, raggiunge valori molto simili 
considerando le prime due turbine, mentre diminuisce notevolmente nel caso della “Turbina 0”, che 
dunque presenta un aumento di contropressione allo scarico eccessivo.  
Di conseguenza, la scelta della turbina del gruppo turbo-compressore, ricade inevitabilmente sulla 
“Turbina 10”, dato che risulta il miglior compromesso tra potenza recuperata e contropressione allo 
scarico.  
 
4.3 POTENZA  DEL MOTORE A PIENO CARICO 
Una volta determinata quale fosse la turbina ideale per il motore considerato, rispetto alla 
condizione di pieno carico, è stata effettuata l’analisi del comportamento del motore col gruppo 
turbo-compressore scelto, e si è effettuato un confronto tra la potenza complessivamente erogata dal 
motore nella configurazione con ETC e quella erogata nella configurazione originale, alle varie 
velocità di rotazione. Occorre precisare che come anticipato, a causa della maggiore 
contropressione allo scarico presente nel caso di ETC, la potenza erogata soltanto dal motore a 
combustione interna in questi casi risulta inferiore rispetto alla configurazione originale. In ogni 
caso, i risultati che verranno esposti, per ovvi motivi considerano nella configurazione con ETC la 
somma delle potenze (elettrica e meccanica quindi) globalmente recuperata grazie al dispositivo. 
Riportiamo dunque di seguito, in Figura 4.1, il confronto tra le potenze recuperate nei due casi, a 
pieno carico, in funzione della velocità di rotazione del motore a combustione interna. 
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Figura 4.1 - Potenza erogata a pieno carico 
 
Come è possibile notare in Figura 4.1, rispetto alla configurazione originale, a pieno carico si hanno 
miglioramenti significativi soprattutto alle alte velocità di rotazione del motore, oltre i 3500 
[giri/min]. La potenza massima del motore passa dai 48,7 [kW] a 4000 [giri/min] della 
configurazione originale ai 51,2 [kW] complessivi della soluzione con ETC. L’aumento percentuale 
massimo di potenza quindi, nonostante la maggiore contropressione allo scarico, risulta pari al 
5,1%. Ai regimi di rotazione inferiori invece, l’effetto della maggiore contropressione risulta 
preponderante rispetto al beneficio dovuto recupero di potenza elettrica, così che sostanzialmente le 
due configurazioni forniscono la stessa potenza, almeno per quanto riguarda la condizione di pieno 
carico. 
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4.4 POTENZA  DEL MOTORE AI CARICHI PARZIALI 
Una volta stabilita la massima potenza recuperabile grazie all’applicazione del dispositivo ETC, è 
stato studiato il comportamento del motore nella nuova configurazione, ai carichi parziali 
precedentemente stabiliti. Per ogni valore del carico quindi, variabile dall’80% al 20%, si riporta 
l’andamento della potenza in funzione del numero di giri, per la configurazione con ETC e per 
quella originale. 
 
 
80% del carico 
 
Come è possibile notare in Figura 4.2, con questa parzializzazione del carico, i benefici maggiori 
dell’applicazione dell’ETC si hanno a velocità inferiori, attorno ai 2000 [giri/min], in cui la potenza 
passa da 21,4 a 22,1 [kW], con un aumento del 3,3%. Attorno ai 3500 [giri/min] la potenza passa da 
40 a 41,1 [kW], con un aumento percentuale del 2,7%.  A 4000 [giri/min] la potenza risulta 
massima e pari a 42,5 [kW], contro i 41,3 della configurazione originale, con un miglioramento del 
2,9% .  
 
 
 
Figura 4.2 - Potenza erogata all’80% del carico 
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50% del carico 
 
In Figura 4.3 è riportata la potenza recuperata al 50 % del carico, nelle due configurazioni. Rispetto 
alla configurazione originale, i miglioramenti si notano, nel caso di ETC, già a partire dai 2500 
[giri/min]. A tale velocità, la potenza erogata dal motore a combustione interna rimane 
sostanzialmente invariata, nelle due configurazioni, e pari a circa 20 [kW]. Da questa 
considerazione, appare quindi evidente che l’aumento di contropressione allo scarico dovuto 
all’applicazione del dispositivo ETC, risulta praticamente nullo in questa determinata condizione di 
funzionamento. Di conseguenza, la pur modesta potenza elettrica recuperata, genera un aumento 
percentuale di potenza, a questa velocità,  pari al 2,5 %. A 3500 [giri/min] la potenza recuperata 
passa da 26 [kW] a 27,15 [kW], con un aumento percentuale massimo del 4,4%. Alla massima 
velocità di rotazione, in questo caso, la variazione percentuale di potenza risulta leggermente 
inferiore e pari al 4,18%, con la potenza massima che passa 26,3 a 27,4 [kW]. 
 
 
 
Figura 4.3 - Potenza erogata al 50% del carico 
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20% del carico 
 
I maggiori benefici però, come anticipato, si hanno nel caso di maggior parzializzazione del carico, 
sempre alle più alte velocità di rotazione, come mostrato in Figura 4.4. 
  
 
 
Figura 4.4 - Potenza erogata al 20% del carico 
 
Con questo grado di parzializzazione, già a 2500 [giri/min], la potenza passa da 7,9 a 8,2 [kW], con 
un aumento percentuale del 3,8 %. A 3000 [giri/min] il miglioramento scende al 3,6 %, con 8,3 
[kW] di potenza contro 8 della configurazione originale. L’aumento addirittura di 1 [kW] di 
potenza, si ottiene ad una velocità di rotazione di 3500 [giri/min], passando da 8,8 della 
configurazione originale a 9,8 [kW], con un aumento percentuale  che sfiora l’11,4 %. Infine a 4000 
[giri/min], in questa condizione di carico, si ha il massimo beneficio, con la potenza massima del 
motore che passa da 9 a 10,1 [kW], con un aumento percentuale maggiore del 12%. Riportiamo di 
seguito, in Tabella 4.7, la potenza recuperata nelle varie condizioni di carico e velocità grazie 
all’applicazione dell’ ETC al motore a combustione interna, riportando anche la variazione 
percentuale rispetto alla configurazione originale. 
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 CARICO 
100 % 80 % 50 % 20 % 
P[kW] % P[kW] % P[kW] % P[kW] % 
V
E
L
O
C
IT
A
’ 
4000 [giri/min] 51,2 +5,1 42,5 +2,9 27,4 +4,2 10,1 +12,2 
3500 [giri/min] 47,6 +0,2 41,1 +2,7 27,1 +4,4 9,8 +11,3 
3000 [giri/min] 43,2 +0,6 36,8 -1,3 22 +2,3 8,6 +3,6 
2500 [giri/min] 40 +1,2 29,3 -0,3 20,5 +2,5 8,2 +3,8 
2000 [giri/min] 26,4 0 22,1 +3,3 14,1 +1 5,8 +0,9 
1200 [giri/min] 13 0 10,1 -1,9 6,5 0 3 +1,7 
 
Tabella 4.7 - Potenza erogata nella configurazione con ETC e variazione percentuale rispetto 
alla configurazione originale  
 
Come abbiamo anticipato dunque, i maggiori benefici si hanno alle più alte velocità di rotazione e 
ai più bassi carichi del motore, con un aumento percentuale massimo di potenza maggiore del 12 %.  
 
4.5 CONSUMO SPECIFICO DI COMBUSTIBILE A PIENO CARICO 
Analogamente a quanto fatto per la potenza erogata dal motore, è stato analizzato il consumo 
specifico di combustibile del motore a combustione interna, tenendo ovviamente conto nel caso di 
motore con ETC anche della potenza elettrica recuperata dal dispositivo. Il rendimento della 
macchina elettrica, essendo molto elevato in relazione a quello del motore a combustione interna, 
per semplicità è stato considerato unitario. In Figura 4.5 è possibile notare l’andamento del 
consumo specifico  in funzione della velocità di rotazione del motore, a pieno carico,  per le due 
differenti configurazioni proposte, indicando con BSFCtot il consumo specifico di combustibile nel 
caso di motore a combustione interna con ETC, e con BSFCorig quello nella configurazione 
originale. 
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Figura 4.5 - Consumo specifico a pieno carico 
 
L’andamento alle più basse velocità di rotazione, fino ai 2000 [giri/min], risulta praticamente lo 
stesso nelle due configurazioni, mentre possiamo notare un certo miglioramento a partire dai 2500 
[giri/min]. Il beneficio maggiore, a pieno carico, si ottiene alla più alta velocità di rotazione, in cui il 
consumo specifico passa da 254 [g/kWh] a 237,8 [g/kWh], con una diminuzione percentuale del 
6,36%. 
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4.6 CONSUMO SPECIFICO DEL MOTORE AI CARICHI PARZIALI 
 
80% del carico 
 
All’80 % del carico, si ottiene lo stesso andamento del consumo specifico di combustibile 
riscontrato a pieno carico, ovvero una diminuzione sostanziale a partire da velocità di rotazione 
attorno ai 2000 [giri/min], Figura 4.6. 
 
 
 
Figura 4.6 - Consumo specifico all’80 % del carico 
 
La massima variazione percentuale anche in questo caso si ottiene alla più alta velocità di rotazione, 
e risulta pari a – 5,9 %, passando da 261,6 a 246,1 [g/kWh]. 
 
50% del carico 
 
In Figura 4.7  è riportato il consumo specifico di combustibile nelle due configurazioni, in funzione 
della velocità di rotazione, per una percentuale del carico del motore pari al 50%. 
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Figura 4.7 - Consumo specifico al 50 % del carico 
 
Analogamente a quanto visto nei casi precedenti, già a partire dai 2000 [giri/min], si ha una  
diminuzione di consumo specifico di combustibile, attorno circa all’1%. Questo poi diminuisce 
considerevolmente, a partire dai 3000 [giri/min], passando da 259,7 a 251,8  [g/kWh], con una 
diminuzione del 3% rispetto alla configurazione originale. La massima diminuzione di consumo 
specifico, nel caso di ETC, si ha a 3500 [giri/min], passando questo da 272 a 255,3 [g/kWh], con 
una diminuzione percentuale del 6,1%. A 4000 [giri/min] la diminuzione percentuale di consumo 
specifico di combustibile, rispetto alla configurazione originale, risulta pari al 5,2%. 
 
20% del carico 
 
Riportiamo infine, in Figura 4.8, il consumo specifico di combustibile nelle due configurazioni, in 
funzione della velocità di rotazione, per una percentuale del carico del motore pari al 20%. 
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Figura 4.8 - Consumo specifico al 20 % del carico 
 
All’aumentare della velocità di rotazione del motore, analogamente ai casi precedenti, il consumo 
specifico di combustibile diminuisce notevolmente nel caso di ETC, rispetto alla configurazione 
originale. La variazione percentuale risulta circa pari all’1% fino ai 2000 [giri/min], a 3,7 % a 2500 
[giri/min] e diventa massima a 4000 [giri/min]. A tale regime di rotazione infatti, il consumo 
specifico del motore passa da 532 a 502,5 [g/kWh], con una diminuzione percentuale del 5,87 %. 
Riportiamo di seguito, in Tabella 4.7, il consumo specifico di combustibile del motore con ETC, 
nelle varie condizioni di carico e velocità, riportando anche la variazione percentuale rispetto alla 
configurazione originale del motore. 
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 CARICO 
100 % 80 % 50 % 20 % 
BSFC 
[g/kWh] 
% 
BSFC 
[g/kWh] 
% 
BSFC 
[g/kWh] 
% 
BSFC 
[g/kWh] 
% 
V
E
L
O
C
IT
A
’ 
4000 
[giri/min] 
237,85 -6,36 246,15 -5,9 283,3 -5,25 502,47 -5,9 
3500 
[giri/min] 
225,81 -4,3 233,12 -3,98 255,34 -6,12 438,06 -5 
3000 
[giri/min] 
218,98 -2,24 221,25 -3,38 251,88 -3 374,88 -3,5 
2500 
[giri/min] 
211,68 -1,77 221,57 -1,21 237 -1,63 324,88 -3,7 
2000 
[giri/min] 
219,6 0 224,5 -0,45 241,41 -0,94 332,1 -0,9 
1200 
[giri/min] 
244 0 247,5 0 264,86 -0,39 344 -0,8 
 
Tabella 4.7 - Consumo specifico di combustibile nella configurazione con ETC e variazione 
percentuale rispetto alla configurazione originale  
 
Come possiamo notare, il consumo specifico di combustibile quindi diminuisce praticamente 
sempre nella configurazione del motore con ETC, rispetto alla configurazione originale. La 
maggiore variazione percentuale si ha alla massima velocità di rotazione, nel caso di 
parzializzazione nulla del carico del motore (100% del carico).  
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5. CONCLUSIONI 
La possibilità di accoppiare un motore elettrico al gruppo turbo-compressore (ETC) per la 
massimizzazione del recupero dell’energia residua dei gas di scarico sta suscitando un’attenzione 
sempre crescente. 
Lo studio effettuato ha riguardato l’applicazione di una macchina elettrica al gruppo 
turbocompressore ( electric turbo-compound - ETC) ad un motore ad accensione spontanea (motore 
Diesel), per il recupero dell’energia residua dai gas di scarico.  
Lo studio dell’applicazione del dispositivo ETC ad un motore ad accensione spontanea è stato 
effettuato tramite l’utilizzo del codice monodimensionale AVL BOOST. 
È stato creato un modello monodimensionale di un motore ad AS 4 cilindri di 1600 cc di cilindrata 
con l’abbinamento di una macchina elettrica al gruppo turbocompressore. Il codice ha permesso di 
effettuare un confronto tra la configurazione originale ( turbo-compressore con valvola waste-gate 
attiva) e quella con l’aggiunta del dispositivo ETC.  
In particolare, grazie alla collaborazione con l’Università di Genova, sono state implementate delle 
mappe reali per il gruppo turbo-compressore di sovralimentazione del motore, mappe ricavate 
sperimentalmente sia per la turbina che per il compressore. 
L’applicazione ETC, nonostante l’aumento di contropressione allo scarico, comporta mediamente 
un aumento di potenza globale del motore (considerando anche la potenza elettrica recuperata) che 
si traduce in una riduzione del consumo specifico di combustibile. Inoltre possiamo notare che il 
maggior beneficio si ha in generale alle più alte velocità di rotazione e ai carichi parziali del motore. 
Un ulteriore vantaggio relativo alla presenza a bordo della macchina elettrica, è la possibilità di 
estendere il campo di sovralimentazione del motore e la diminuzione del turbo-lag. 
Tale soluzione deve essere comunque integrata nel sistema elettrico di bordo, per un razionale 
sfruttamento dell’energia elettrica recuperata.  
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